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Objectiu del projecte 
 
L’objectiu del projecte és la modificació de una caixa de canvis degut al seu 
canvi de tipus d’ús. 
Tracta el predisseny dels elements eixos i engranatges que  la composen, 
analitzant els paràmetres que afecten el disseny d’aquests, traslladant-los al 




Per a la realització del projecte es parteix d’una caixa de canvis real, per a la 
qual farem el nostre predisseny . 
Es fan certes modificacions, tenint en compte que s’utilitzarà per a la  
competició, per exemple eliminant la marxa enrere i se incorporant una 6º 
addicional, tot tenint en compte que no podem excedir d’uns límits geomètrics. 
També es modifiquen les relacions de canvi per a optimitzar el funcionament 
del motor. 
Així dons el projecte engloba el prediseny d’eixos i engranatges de la caixa. No 
es fan dissenys d’altres elements com sincronitzadors o rodaments, tot i que es 
tenen en compte per a efectuar el projecte. 
El projecte no tracta mètodes de fabricació, ja que no s’arriba a un disseny final 
per tal que es pogués fabricar i vendre.  
Es tracta de conèixer el problema objectiu, les limitacions i triar una solució 
general, sense arribar a un disseny exacte de les peces.  
La realització del projecte es du a terme mitjançant càcluls analítics de tensions. 
S’utilitzen fulles de càlcul i programes CAD com a complements als càlculs 
analítics.. 






El projecte parteix de la base que els elements a dissenyar són per a la 
competició. Normalment en la competició no es fan fabricacions de sèries molt 
llargues, per tant els preus són elevats. 
Es procurarà, en la mesura del possible, no fer un disseny molt car, tot i que no 




Es troba en el mercat, diversos fabricants de peces per a caixes de canvi de 
competició. Els preus ronden els 2000€. 
Fabricants competidors: 














Conceptes bàsics en caixes de canvi 
 
La caixa de canvis és un element que ens permet..  
En els cotxes de sèrie, i en els models que no son esportius, el disseny de la 
caixa es du a terme tenint en compte màximes com són el confort en la 
conducció o el mínim consum de carburant.  A més de garantir un mínim cost 
de manteniment de les unitats mecàniques en les que hi té incidència com 
embragatge, motor, o la mateixa caixa de canvis. 
Per garantir confort i bon consum, són importants factors com el rang de 
velocitats o el tipus de motor del vehicle. 
 
Rang de velocitats  
Els cotxes es dissenyen tenint en compte un cert rang de velocitats a les quals 
circularan, fet que depèn del lloc. Així per exemple en Espanya és legal circular 
fins als 120 km/h, a Franca 130 km/h i Alemanya no hi ha límit de velocitat per 
depèn quines carreteres. Per tant el fabricant haurà d’aplicar el vehicle al rang 
que cregui convenient. Així dons, la caixa de canvis haurà de complir la seva 
funció per tot el rang de velocitats. 
Les primeres velocitats del canvi es dissenyaran amb el propòsit que el 
conductor sigui capaç d’arrencar l’automòbil sense dificultats, és a dir, havent 
de pitjar el mínim el pedal del gas per tal de que el cotxe respongui. Això facilita 
molt tasques com són arrencades en pujada, aparcaments o incorporacions a 
vies tenint el cotxe parat en un ”stop”.  
A més, el fet de facilitar l’arrencada del cotxe mitjançant una 1ª més aviat curta, 
ens allargarà la vida d’elements com l’embragatge, ja que la transició de 
velocitats en el que treballarà serà més curta, fent el treball realitzat per 
l’embragatge més petit. 




Les darreres velocitats del canvi (5ª o 6ª normalment, tot i que en algunes 
caixes seqüencials s’arriba a 7ª o 8ª com en el cas del Lexus IS-F) es 
dissenyen tenint en compte les condicions de “velocitat màxima”,en el nostre 
cas 120 km/h. Així dons un cotxe que circuli a la màxima velocitat s’intenta que 
porti el motor en un règim de revolucions on el consum sigui mínim. 
Les velocitats del canvi intermitges fan de transició d’una manera esglaonada i 





Si dons, s’ha dit que la caixa ens haurà de garantir confort o facilitat 
d’arrencada i bon consum, S’han d’explicar factors importants per entendre 
Però, les relacions de velocitat també ens varien segons el tipus de motor. 
Generalment, com més facilitat per crear potencia tingui un motor a bixes 
revolucions, més llargues podran ser les marxes ja que a una mateixa velocitat 
el motor girarà a menys rpm, oferint bones prestacions.  
Un paràmetre important en els motors és el consum específic, el qual ens 
mostra la quantitat de combustible que consumeix un determinat motor per 
subministrar una certa quantitat de potencia durant un cert temps. 
Els fabricants de cotxes, dissenyen la caixa de canvis per tal de que el cotxe 
circuli en règims de consum mínim el màxim del temps possible.  
Normalment en els cotxes de gasolina atmosfèrics el règim de consum mínim 




















El gàfic correspon al motor de Ford Diesel de 2 litres y 84 kW del Mondeo 
model 2001. 
En l’exemple es pot observar com la zona de consum mínim es troba entre les 
1800 i 2300 aproximadament. Per tant, si volem optimitzar el consum de 
carburant, haurem de dissenyar la caixa de canvis tenint en compte que quan 
ens trobem a 2300 rpm i pugem de marxa, ens haurem de situar per sobre de 
les 1800 rpm, així s’assegura en tot moment la circulació  en règim de consum 
mínim. S’haurà de tenir en compte que quan circulem en velocitats màximes 
(120 a Espanya) amb la relació de velocitats més llarga ens trobem dins del 
marge de consum específic mínim.   
D’altra banda també és important el factor de la potència. Una eina útil per 
veure la distribució de la potència al llarg de tot el règim de revolucions són els 
assajos en bancs de potencia. Aquests gràfics mostren el parell motor i la 
potència que desenvolupa aquest parell al llarg de les revolucions. 




El parell es refereix a la força neta resultant del motor per cada revolució 
d’aquest,  proporcional a la quantitat de carburant que hi entra, que a la vegada 
depèn de la quantitat d’aire la qual la triem amb el pedal del accelerador del 
vehicle. Segons la geometria del motor (diàmetres d’admissions i d’escapament, 
diàmetres de vàlvula, nº vàlvules, tipus de lleves, relació entre diàmetre i 
carrera de pistó, etc), li serà més fàcil omplir el motor d’aire a unes revolucions 
o d’altres. Generalment, quan el motor es troba a un règim baix de revolucions 
el parell és força baix i, a mesura que anem augmentant les revolucions el 
parell augmenta degut a fenòmens  fluidomecànics. Però quan pugen  les 
revolucions, la força necessària per a moure elements mecànics com pistons, 
vàlvules o bieles, augmenta. Això és degut a que tenen moviments del tipus 
harmònics (pugen i baixen a una certa freqüència segons les rpm) i per tant 
pateixen acceleracions i desacceleracions, o sigui reben una quantitat de força 
perquè tenen massa i una quantitat de potencia perquè tenen velocitat, 
proporcionals a les rpm. Com que aquesta força restant (per tant negativa) 
arriba a un punt que és més gran que la força que fa el motor, el par resultant 
comença a baixar cada cop més, fins que la “ECU” del motor li ordena el tall de 
la injecció. 
La potència en canvi, és la força (parell) per unitat de velocitat (revolucions). 
Per tant si es dóna la mateixa força a 2000 rpm que a 4000 rpm, a 4000 rpm 
s’estarà generant el mateix treball, ja que els èmbols es desplacen al llarg de la 
carrera del motor, en la meitat del temps, aconseguint així el doble de potencia.  
Si ens apliquem a la física clàssica, sabem que la potència P generada pel 
motor, pot produir una certa força d’empenta al cotxe inversament proporcional 
a la velocitat que aquest es desplaci.  
P = F·v 
I sabent que la força és proporcional a la acceleració: 
F = m·a 
S’observa que la acceleració que patirà el nostre cotxe serà directament 
proporcional a la potencia instantània que desenvolupi el motor en aquell 
moment i inversament proporcional a la seva velocitat instantània.  




Queda demostrat dons que la corba que mana per conèixer prestacions 
d’acceleració (instantània en un moment donat) és la de potència: 
 Més potencia               Més acceleració.  
Més parell                     No sempre implica més acceleració.  
A continuació es mostren corbes de potència de diferents tipus de motor: 















El gràfic correspon a un motor HDI de citroën 
 
En el gràfic s’aprecia com el motor té facilitats per fer parell a un nombre baix 
de revolucions. A mesura que s’augmenten les rpm el parell va baixant mica en 




mica fins que cau en picat, punt on coincideix amb el de la màxima potencia. 
S’observa com des de les 2500 fins a les 4000 rpm hi ha una zona on el motor 
ens ofereix bastant potencia en relació a la resta del règim.  
Per tant hi ha un bon marge de revolucions on el motor pot treballar oferint 
bones prestacions. Serà aconsellable dons posar-hi relacions de marxes 
llargues. 
És el típic cas de un motor convencional tipus dièsel. 
Comprovació de les relacions de velocitat 
 













Gràfic motor B16B de Honda civic type R model ek9 (Només mercat japonès) 




En aquest cas veiem com el parell motor va augmentant de forma més o menys 
constant al llarg de les revolucions. Dons si el parell augmenta, la potència ho 
fa encara més, dibuixant així una corba potència amb un pendent molt elevat. 
Això fa que la potència màxima del motor es trobi en un règim molt alt de 
revolucions, tenint a més, molt poc marge.  
El conductor voldrà, a una certa velocitat, la possibilitat de portar el motor a 
altes rpm per gaudir de el seu potencial màxim, per tant es necessitaran 
relacions de velocitats curtes.  
És un cas típic en els motors de gasolina atmosfèrics de altes prestacions, 
pensats més aviat per a la conducció deportiva que a la confortable. Un cas 













Aquí  s’observa com la corba de parell és manté constant, pràcticament igual 
en tot el règim. Si mirem a 3000 i a 6500, el parell és el mateix i gairebé no 
varia.  




Degut a això, la potència va pujant moderadament i constantment. Observem 
com a baixes revolucions, aquest motor ja ens ofereix força potencia, igual que 
el motor dièsel, però en aquest cas, a altes rpm també ens en dóna potencia.  
Com hi ha un bon rang de revolucions on treballar, les marxes poden ser del 
tipus llargues, però sense arribar-ho a ser tant com les del dièsel, ja que aquí 
també interessa aprofitar la gran potència de les altes. 
És el cas típic de els cotxes amb gran cilindrada que no arriben a ser 
superdeportius. Motors que incorporen berlines de bones prestacions i alta 
gamma.  
 
S’ha vist dons com la caixa de canvis ha de estar dissenyada d’acord el tipus 
de motor al qual va acoblada.  
Si no està ben complementada com per exemple un motor petit, amb caixa de 
canvis llarga, el motor utilitzarà poc la seva màxima potència al llarg del temps, 
ja que aquesta es troba en un interval curt de revolucions, i al pujar de marxa, 
el motor baixarà molt les revolucions, trobant-se en règim de poca potencia. 
Per tant, encara que el motor tingui relativament una potencia màxima alta, 
l’usuari conductor tindrà la sensació que al motor li falta força potència. 
En el cas contrari, un motor amb bona potencia a baixes revolucions i una caixa 
amb relacions de velocitat curta, no aprofitarem bé la potencia del motor, i 
l’usuari haurà de canviar constantment de marxa ja que el motor pujarà de 
revolucions massa ràpid. 




Els tipus d’elements que formaran part del sistema de transmissió hauran 
d’estar pensats d’acord amb temes de fiabilitat i confort. 





Engranatges i tipus d’engranatges. 
A l’hora de dissenyar els engranatges, en les caixes de sèrie, haurem de triar 
un tipus de geometria d’acord amb factors de confort i durabilitat. Per tant es 
trien engranatges del tipus helicoïdals per tal de reduir sorolls respecte els de 
dent recta.  
A part de això com és lògic els engranatges estaran dissenyats d’acord amb la 
potencia del motor, pensats a més perquè aguantin grans cicles de la càrrega 
produïda pel motor.  
 
Sincronitzadors 
Els sincronitzadors compleixen la funció d’enganxar l’engranatge que gira lliure 
amb el seu eix .  
Per a aconseguir-ho, és imprescindible igualar les velocitats angulars dels dos 
elements a engranar (pinyó lliure i eix), és a dir sincronitzar el seu moviment, ja 
que del contrari, es produirien cops en el dentat, que poden arribar a ocasionar 
ruptures o sorolls en la maniobra. 
Com que al efectuar la maniobra utilitzem l’embragatge, les inèrcies resultants 
corresponents al eix i engranatges (depèn de la caixa) són baixes, així al 
sincronitzador li serà fàcil igualar les dues velocitats.  
El procés d’igualar les dues velocitats les du a terme mitjançant un element de 
contacte de bronze (material que aguanta el desgast) de forma cònica, que fa 
la funció d’embragatge per igualar les velocitats dels dos elements 
progressivament.  
Un cop igualades les velocitats, es produeix l’acoblament entre el 
sincronitzador i l’engranatge lliure. S’aconsegueix mitjançant la unió del dentat 
interior de l’engranatge amb el dentat exterior del sincronitzador. 
 





El volant d’inèrcia és un element totalment passiu. Serveix per a donar inèrcia 
al sistema, emmagatzemant així una certa energia cinètica. Aquesta energia 
cinètica obtinguda pel motor en la fase de explosió d’aquest, li és retornada en l’ 
interval que el motor no treballa, ajudant-lo en la fase de compressió.  
D’aquesta manera el volant d’inèrcia s’oposa a les acceleracions brusques del 
moviment rotatiu del motor. Aportant així més suavitat al automòbil i allargant la 
vida del tren d’engranatges. 
És especialment útil dons, quan el motor està en ralentí, ja que el volant 
d’inèrcia ajudarà a que el motor mantingui la seva velocitat i no es “cali”.  
El volant motor, a més, ens facilitarà la tasca de l’arrencada del cotxe, ja que, al 
tindre una certa inèrcia el motor, i pel principi de conservació de la quantitat de 
moviment, aquesta energia passarà cap a les rodes del automòbil.  
 
Embragatge 
L’embragatge compleix la funció de interrompre la transmissió de potència 
mecànica per poder efectuar el canvi la marxa.  
Sense embragatge ens seria molt difícil efectuar la maniobra del canvi de 
marxa, ja que el sincronitzador hauria de fer molt més treball del habitual degut 
a les grans inèrcies de les quals n’hauria de sincronitzar les velocitats (la 
inèrcia d’un motor amb el seu volant d’inèrcia és molt més gran que la d’un 
engranatge amb el seu eix), escurçant així la vida d’aquests. A part d’això, ens 
resulta essencial l’embragatge per a poder interrompre el flux de potència quan 
vulguem tindre el cotxe parat amb el motor en marxa. També resulta 
indispensable per a tasques com l’arrencada suau del vehicle sense 
estrebades. 
Per tant el embragatge ha de complir la funció de que la potència es pugui 
transmetre d’una manera progressiva, donant a més, garanties de fiabilitat i 
durabilitat. 




Per a aconseguir-ho s’utilitzen materials orgànics. La seva relativa tolerància 
als sobreescalfaments, la seva entrega progressiva de par i un temps inicial de 
funcionament anormal gairebé nul, fan que sigui el material òptim per a cotxes 

























Descripció de la caixa a optimitzar 
 
A continuació es mostren les relacions de velocitat de la caixa de canvis de 
sèrie. 
  
 1st: 3.230 
 2nd: 1.900 
 3rd: 1.360 
 4th: 1.034 
 5th: 0.848 
 R: 3.000 
 FD: 4.266 
 
Les marxes ofereixen una certa reducció en la velocitat angular de l’eix 
secundari respecte del primari, però, s’hi instal·la a més un conjunt reductor 
final que encara redueix més la velocitat angular dels paliers (sortida de 















Es pot veure com, al efectuar el canvi de marxa, les rpm baixen bastant. Per 
exemple, en 1ª, baixen fins a les 5500 rpm. 
En el cas d’aquest motor la potència baixa bastant respecte la màxima. 














































































Forquilles selectores i pinyó marxa enrera 
 

















Medint els anteriors elements s’obtenen les següents mides: 
Distància entre eixos primari – secundari = 76,25mm 
Distancia entre eixos Diferencial – secundari = 118,5 mm 
Llargada eix primari =  213,5 mm 











Conceptes bàsics en caixes de competició i elements 
auxiliars 
 
A continuació es fa una descripció del conceptes bàsics de la nostra caixa de 
competició i dels elements externs sobre els quals hi ha una relació directa, 
tenint en compte el tipus de motor i les limitacions que ens ofereixen la 
carcassa de la nostra caixa de sèrie, fent també una comparació entre els 
elements de les caixes de sèrie. 
 
 
Tipus de dentat 
El tipus de dentat que utilitzarem serà de dents rectes. Ens ofereixen 
l’avantatge de no tindre pèrdues de potència com en el cas dels helicoïdals. A 
més, el mecanitzat dels engranatges rectes és molt més barat que en els de 
tipus helicoïdals.  
Per contra, els engranatges rectes generen molt soroll. Fet el qual no serà un 
inconvenient important tenint en compte que ens trobarem en competició.  
En d’utilització pel carrer, és totalment inviable degut al fort soroll que generen. 
 
Relacions 
Al triar les relacions entre velocitats, buscarem sempre la màxima potència del 
motor.  
A més imposarem un interval aproximat de velocitats sobre les quals creiem 
que el nostre cotxe funcionarà.  




En aquest cas, quan l’automòbil circuli a baixes revolucions, la diferencia de 
rpm entre dos marxes (per exemple de 1ª a 2ª) serà molt més petit que quan 
circuli a altes rpm. Així, haurem de canviar constantment de marxa fent la 
conducció no tant confortable.  
 
Volants d’inèrcia 
En la competició, l’ús de volants d’inèrcia ens resulta una inèrcia excessiva. 
Aquesta inèrcia excessiva ens treu capacitat d’acceleració del vehicle, per tant 
l’haurem d’optimitzar al màxim, intentant-la fer el més baixa possible. Per tant, 
considerarem que pràcticament no existeix. 
 
Carbots 
Els carbots són els elements d’unió entre els pinyons lliures i l’eix al qual els 
volem connectar. En les caixes de sèrie s’usen sincronitzadors que igualaven 
les velocitats progressivament, en aquest cas en canvi, la connexió es fa de 
cop.  
Els carbots consten d’unes dents que al efectuar la maniobra de canvi, entren 
en contacte lateral, sent arrossegat així l’engranatge pel carbot (o el carbot per 
l’engranatge depenent de l’eix en que ens trobem). 
Aquest tipus de connexió ens permet un canvi molt més ràpid que en el de 
sèrie, ja que no s’utilitza embragatge per a pujar de marxa. 
El fet de tindre molt poca inèrcia del motor, al efectuar-se el sincronisme, el 
carbot patirà molt menys que si tinguéssim un volant d’inèrcia pesat, ja que al 











Com ja s’ha dit, l’embragatge aquí no forma part de la maniobra de pujar de 
marxa. Es restringeix dons el seu ús al de baixar de marxa i a l’arrencada en 
primera marxa, degut a que en la competició normalment s’utilitzen carbots. 
 
 



















Disseny relacions del canvi 
 
Per determinar les relacions del canvi, és imprescindible tindre present la corba 
















Veiem com la potència màxima es troba en torn les 8000 rpm. 
Veiem també com per sota de les 6000 rpm la potència baixa molt, per tant ens 
haurem de trobar en un règim de 6000 – 8000 rpm. 




Com més curtes siguin les marxes, menys caiguda de rpm’s tinguem al 
efectuar el canvi d’una marxa, més revolucions, per tant més potència. 
Es suposen unes relacions de velocitat determinades. Primerament es fa sense 
tocar el reductor final. Així podem determinar les relacions totals de cada marxa.  
Amb les relacions totals i les revolucions màximes del motor es determinen les 
velocitats màximes per a cada marxa, velocitat la qual va incrementant d’una 
manera constant. 
 
marxa relacio relacio total wsortida Velocitat (Km/h) 
1 2,87 12,24342 76,9783113 79,8111132 
2 2,1 8,9586 105,203692 109,075188 
3 1,65 7,0389 133,895608 138,822967 
4 1,36 5,80176 162,446878 168,424923 
5 1,169 4,986954 188,988668 195,943451 
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S’observa com la velocitat màxima de la 1ª velocitat ha augmentat força fins als 
80 Km/h pràcticament. Però també és cert que les revolucions del motor es 
suposa que augmenten, degut a que els motors es modifiquen en la competició. 
S’allarga ja que es suposa que la velocitat mínima en un circuit, un cop el cotxe 
roda, no baixa molt de 60 km/h.  
Es veu com les caigudes de revolucions en pujar de marxa són molt petites. 
Això beneficia el fet de aprofitar més la potència del motor. Per a cada marxa, 
les caigudes de revolucions són diferents, ja que com més gran sigui la marxa, 
la caiguda serà més petita. Això suposarà el fet de circular sempre en règims 
de potència màxima quan s’usin les últimes marxes del canvi. 
La velocitat màxima del automòbil s’ha reduït, ja que es suposa que no es 
sobrepassa, amb 200 cv, la velocitat de 220 Km/h en un cert circuit. 
Cal dir que el rang de velocitats pot variar bastant depenent del tipus de circuit.  
En la competició d’elit les relacions del canvi poden variar segons el circuit, per 














Disseny dels engranatges 
 
 
En el disseny de la geometria hi entren una multitud de variables que 
depenen les unes de les altres.  
 
S’haurà d’escollir-les dons, segons l’ús que es vulgui donar als 
engranatges. En el nostre cas voldrem una transmissió que ens aguanti 
el parell motor transmès a través d’ella sobradament. A més, haurà de 
transmetre el parell d’una manera contínua en la mesura que es pugui, i 
que tingui les mínimes pèrdues mecàniques. 
 
 
Teoria de l’engranament: 
 
En general, perquè dos engranatges amb perfil evolvent  puguin 
engranar, s’han de complir diverses condicions: 
 
-Tindre el mateix mòdul 
 
- Mateix angle de pressió 
 
-Presentar addendum i dedendum normalitzats  
 
-Ample del forat igual al espessor de la dent, ambdós sobre la 
circumferència primitiva. 
 
Hi han diferents criteris i formes de normalització dels perfils de les dents, 
segons les normes tècniques de cada país: 
 
- DIN d’Alemania  





- AFNOR de França  
 
- UNE de Espanya  
 




Tipus de perfil: 
 
El tipus de perfil més emprat és el de evolvent. La evolvent és un tipus 
de de corba geomètrica anomenada conjugada. Quant dues dents amb 
aquest perfil  i giren, existeix una relació constant de velocitat angular 
entre ells. Si  no fos així hi haurà acceleracions i desacceleracions 
durant l’engrane i desengrane, causant així vibracions, sorolls i 
oscil·lacions torsionals perilloses per al sistema. 
 
Per tant s’utilitzarà un perfil del tipus evolvent. 
 
Pas i nombre mínim de dents:  
 
S’anomena pas a la relació entre nombre de dents i diàmetre primitiu del 
engranatge.  
 
El  mòdul serà dons el Diàmetre primitiu entre el nombre de dents de 
l’engranatge, utilitzant unitats del SI (mm). El mòdul ens dóna una idea 
de la dimensió dels dents de l’engranatge. 
 




El diametral pitch en canvi és l’invers, nº de dents entre diàmetre primitiu, 
utilitzant unitats angleses (pulg). Ens dòna una idea de les dents que hi 
caben en un cert valor de longitud. 
 
En aquest projecte s’utilitzaran valors de mòdul degut a que són valors 
del SI. 
 
Com més petit sigui el mòdul, tindrem un pas més fi i més continu i 
uniforme, generant menys soroll. Per contra, la dent al ser més petita, 
també patirà més.  
 
 
Nombre de dents mínims i màxims (per angle de pressió de 20º): 
 
 
Nº dents pinyó 
Nº dents mínim                  
conductora 
Nº dents màxim 
conductora 
16 16 101 
15 17 45 
14 20 26 
13 30 16 
 
 
Per tal d’evitar la interferència, els engranatges hauran de tenir un mínim 
nombre de dents, tal i com mostra el quadre. 
 
Per a l’angle de pressió de 25º, el ús d’un mínim de 12 dents  assegura 
el fet de no haver-hi interferència. 
 
Hi hauran engranatges els quals estaran prop de dits valors, degut a 








Com que en el nostre cas ens trobem amb una distància entre eixos 
constant, i la nostra relació la definim com a constant, a partir de la 
condició de dents mínims haurem de triar el mòdul. Començarem per un 
mòdul petit i anirem fent iteracions, augmentant el mòdul, comprovant 




L’angle de pressió és el que forma la tangent a els cercles de pas i la 
línea traçada normal (perpendicular) a la superfície del dent de l’engrane. 
Quant duies dents estan engranades i transmeten potència, la força que 





Els fabricants d’engranatges estableixen valors normalitzats del angle de 
pressió. La norma actual per als angles de pressió són de 14,5º, 20º i 
25º. Es considera la forma de 14,5º obsoleta. La forma de 20º és la que 
s’aconsegueix amb més facilitat.  
L’angle de contacte entra en factors de interferència i distribució de 
forces sobre la dent. 
 




Relació de contacte: 
 
Quan dos engranes s’acoblen és essencial per al seu funcionament 
uniforme, que hi hagi un segon dent que comenci a fer contacte abans 




de que el primer desengrani. La relació de contacte s’utilitza per a indicar 
el nombre promig de dents en contacte durant la transmissió de potencia. 
 
 
Es defineix la relació com el quocient entre la longitud de la línea d’acció 
entre el pas base de l’engranatge. 
 
   
    
     
      
     
         





  = Angle de pressió 
RoP =Radi exterior del pinyó = (Np +2)/(2Pd) =m·(Np+2)/ 50,8 
RbP = Radi del cercle base per al pinyó = (Np / 2Pd) cos  = m·Np /50,8 
RoG = Radi exterior del engranatge major = (NG+2)/(2Pd) = 
m· (NG+2)/50,8 
RbG = Radi del cercle base per al engranatge major = (Ng/2Pd) cos   = = 
m·Ng / 50,8 cos   
C = Distància entre centres 
p = Pas circular = /Pd = m·/25,4 
 
Si, com en el nostre cas, mantenim una distància entre eixos constant i 
un angle de pressió constant, veiem com el mòdul té una incidència 
directa en la relació de contacte. 
La relació mínima recomanada és de 1,2. Usualment podem trobar 
valors de 1,5 o més. En el nostre cas imposarem un valor per sobre 











Es diu interferència al efecte del contacte entre parts de perfils de les 
dents no conjugats. El contacte s’inicia quan la punta de la dent 
impulsada fa contacte amb el flanc de la dent impulsora. El flanc de la 
dent impulsora primera fa contacte primer amb  la dent impulsada abans 
que la part involuta del dent impulsor entri en acció. 
 











S’haurà de tindre en compte en tot moment que els engranatges no 
interfereixin entre ells ja que llavors els engranatges es bloquejaran. 
Ample de cara:  
És la longitud de la dent mesurada en sentit axial. Es triarà a partir d’una 
mínima recomanada per la AGMA. S’intentarà que tampoc sigui molt 
gran, ja que la caixa té unes limitacions dimensionals, a banda de que 












Addendums i dedendums:   
Addendum 
És la distancia radial des de el radi primitiu fins al radi del cap de la dent.  
 
Modificació de l’addendum: 
 
El valor del addendum pot ser modificat, fent que el gruix augmenti 
(quan l’addendum incrementa) o que es faci més prima (quan 
l’addendum disminueix). El fet de tenir addendums més llargs, per tant 
més gruix de dent, ens fa augmentar el diàmetre primitiu de l’engranatge, 
incrementant-nos també la distancia entre centres.  
 
També es millora la capacitat de la dent per augmentar certa càrrega, ja 
que la dent sol trencar per allà on augmenta el gruix de la dent quan 
incrementem l’addendum. 
 
És útil fer dites variacions en els següents casos: 
 
- Quan el nombre de dents del pinyó és més petit que el nombre crític. Es 
disminuirà l’addendum per augmentar el joc i evitar interferència. 
- Quan existeixen grans càrregues. S’augmenta l’addendum per 
incrementar la capacitat de càrrega de la dent. 
- Quan no hi ha una distancia entre centres estàndard. Es juga amb 
l’addendum per fer quadrar la distancia entre centres. 
-  











És la distància radial desde el radi primitiu al radi inferior. 
 
Segons la AGMA es recomana que sigui: 
 
 
Propietat Símbol Per Pd20 Per Pd20 Sistema mòdul 
Addendum a 1/Pd 1/Pd 1,00m 
Dedendum b 1,25/Pd 1,200/Pd+0,002 1,25m 





Holgura:   
 
És la diferencia entre el dedendum de una dent i el addendum de la que 




S’agafarà bona qualitat d’acabat en l’engranatge, per tal de reduïr els 
esforços de contacte. 
 
Segons AGMA, com que correspon a una aplicació del tipus automotriu 
la qualitat ha d’ésser del 10-11. 
 
S’agafa una qualitat del Q11 segons AGMA 2008.  
La qualitat iso 1328 correspon al 6. 
 






Si l’espessor de la dent fos exactament el mateix al valor de l’espai entre 
dents, la geometria hauria de tindre una geometria absoluta per a que 
funcionessin els engranatges, i no hi hauria espai per a lubricar les 
superfícies de les dents.  Per això, en la pràctica, es fabriquen amb un 
cert espai entre dents una mica més gran que el teòric, donant així un 
cert joc. 
 
La magnitud d’aquest joc depèn de la precisió desitjada en el parell 
d’engranatges, i del tamany i pas entre ells. És una decisió de disseny 
per a equilibrar cost de producció i funcionament desitjat. 
 
Ens podem guiar per les recomanacions de la AGMA (American Gear 




Distància entre centres (mm) 
m 50 100 200 400 800 
1,5 0,13 0,16   
 
2 0,14 0,17 0,22  
 








0,35 0,40 0,50 0,70 
12  
 
0,52 0,62 0,82 
 
Taula segons norma AGMA 2002-B88, Tooth Thickness Specification 
and Measurements 
 




Com que la distància entre eixos és constant, per tal d’obtenir el joc 
desitjat s’haurà de modificar l’addendum dels engranatges fent-lo més 




Resistència a la flexió 
L’equació de Lewis tracta la dent de l’engranatge igual que una biga en 
un voladís.  
Sent la tensió 
   




Wt = Força tangencial 
Pd = Pas diametral 
F = Ample de la cara 
Y = Factor de forma de Lewis (depèn de angle de pressió, pas diametral, 
nº dents, i lloc d’aplicació de W t ) 
En l’anterior equació s’ignora completament la concentració d’esforços 
en la base de la dent.  
En la següent il·lustració es mostra com existeix una concentració 
d’esforços en la base. També hi apareix en la zona de contacte de les 
dents dels engranatges conjugats. 
 





Així, s’inclou en la següent equació el factor de concentració d’esforços: 
   
      
  
 
El factor de concentració d’esforços depèn de la forma de la dent i de la 
forma i tamany del xamfrà en l’arrel de la dent. Com que el factor de 
Lewis “Y” també depèn de la geometria de la dent, s’uneixen els dos 















Nombre d’esforç flexionant, st: 
   
    
   
            
On: 
K0 = Factor de sobrecàrrega per a resistència flexionant 
Ks = Factor de tamany per a la resistència flexionant 
Km = Factor de distribució de càrrega per a la resistència flexionant 
KB = Factor d’espessor del marge 
Kv = Factor dinàmic per a la resistència flexionant 
 
 Factor de sobrecàrrega K0  
El factor de sobrecàrrega fa referència a la probabilitat de que variacions de 
càrrega, vibracions, xocs, cambis de velocitat i altres condicions físiques puguin 
causar un esforç major que el nominal Wt . 
En base a l’experiència de moltes indústries ha establert valors adequats de K0 
segons el tipus de font de potència i aspror de la màquina impulsada: 
Font de potència: 
 Uniforme: Motors elèctrics o turbines de gas a velocitat constant 
 Xoc lleuger: Turbina hidràulica o impulsor de velocitat variable 
 Xoc moderat: Motor multicilíndric. 
Aspror del xoc: 
 Uniforme: Generador de treball continu 
 Xoc lleuger: Ventiladors i bombes centrífugues de vaixa velocitat, 
agitadors de líquids, generadors de règim variable, transportadors amb càrrega 
uniforme i bombes rotatories de desplaçament positiu 




 Xoc moderat: Bombes d’alta velocitat, compressors alterns, 
transportadores de treball pesat, impulsors de màquina eina, formigoneres, 
maquinària tèxtil o serres 
 Xoc pesat: Trituradores de roca, impulsores de trolqueladores, 





Uniforme Xoc lleuger Xoc moderat Xoc pesat 
Uniforme 1.00 1.25 1.50 1.75 
Xoc lleuger 1.20 1.40 1.75 2.25 
Xoc moderat 1.30 1.70 2.00 2.75 
 
Com que la nostra font de potència és un motor multicilíndric, tindrem en 
compte que serà del tipus xoc moderat. 
Al reballar en règim variable, el grau d’aspror el considerarem com a xoc 
lleuger. 
Per tant, segons la taula anterior, el valor K0 que s’utilitzarà serà de 1,30, valor 
el qual el mantindrem constant ja que no depèn de les variables del disseny. 
 
Factor de tamany Ks 
La AGMA recomana l’ús del factor de tamany depenent del tipus de 
mòdul dels engranatges: 
Mòdul Ks 










Ks serà igual a 1 en tots els engranatges perquè no es sobrepassarà del mòdul 
5. 
 
Factor de distribució de càrrega Km  
 
La determinació del factor de distribució és el més difícil de tots, ja que 
es basa en moltes variables dels engranatges, eixos, coixinets, caixa i de 
l’estructura o carcassa d’on s’instal·laran els engranatges. 
Es consideraria Km = 1 si la intensitat de càrrega de totes les parts de 
totes les dents, fossin uniformes. Però, degut a factors diversos la Km 
augmenta. 
A continuació es mostren els factors causants de problemes així com les 
possibles solucions. 
Causants 
- poca precisió a les dents.  
-  desalineaments dels eixos.  
- deformació elàstica dels engranatges, eixos, coixinets, caixes o 
estructura 
- Toleràncies entre eixos i engranatge, eixos i coixinets o entre 
eixos i caixa. 
- Distorsions tèrmiques durant el funcionament 
Solucions 
- Dents exactes (nombre alt en la qualitat superficial) 
- Amples de cara estrets 
- Muntatge en pont per tindre engranatges centrats amb els 
coixinets 
- Poca distancia d’eix entre coixinets 




- Grans diàmetres de l’eix, fent-los més rígids 
- Rigidesa general, cares rígides 
- Molta precisió general i petites toleràncies entre components de 
transmissió 
 
Per a calcular el valor de Km teòric, s’utilitzarà la següent equació: 
Km = 1,0 + Cmc (Cpf Cpm + Cma Ce)  
On: 
Cpf = F/10d – 0,025 
Cmc = 0,8 
Cpm = 1 
Cma = 0,0675 + 0,0128F – 0,926(10
-4)F2 
Ce = 0,8 
 
Si bé, s’han vist diversos factors que tenen incidència directa en la Km 
pràctica, per tant es tindran en compte en la mesura del possible les 
anteriors solucions de cara al disseny global de la caixa de canvis. 
 
Factor d’espessor del marge KB 
Aquest factor fa referència a l’espessor de l’interior (des de la paret 
interior on va acoblat al eix fins al xamfrà o vall on comença la dent) de 
l’engranatge, fet que incideix en l’efecte que el pinyó es deformi, tenint 
aleshores un problema que no podem resoldre com el d’una biga en 
voladís, ja que en aquest cas el suport representa que es deforma.  
En la mesura que l’interior de l’engranatge sigui suficientment gruixut, el 
factor d’espessor no incidirà tant en l’augment de tensió. 




Per saber la magnitud del factor, és imprescindible primerament conèixer 
la relació de respatller: 




Com que en el nostre cas mB sempre serà més gran que 1, el valor 
corresponent de KB serà 1 
 
Factor dinàmic Kv 
El factor dinàmic considera que la càrrega resistida per un dent té cert 
grau d’impacte. Aquest valor depèn de la exactitud de la dent, llurs 
propietats elàstiques i la velocitat de contacte entre dents conjugades. 
Es troba la magnitud de Kv a partir de la qualitat AGMA dels engranatges 
(Qv) i de la velocitat de contacte entre les dents. 
L’únic paràmetre de disseny modificable en la mesura del possible tenint 
en compte el preu final serà el de qualitat d’acabat.  
 
Tensió suportada: 
Quan es fa la tria del material es procurarà que la tensió del disseny 
sigui inferior a la màxima suportada pel material: 
st  sat  
Això és vàlid si tenim en compte les següents condicions: 
- Temperatura per sota de 121ºC 
- 107 cicles de càrrega de la dent 
- Confiabilitat de 99%  
- Factor de seguretat del 1,00 
Si es volen augmentar els factors de seguretat, confiabilitat o el nombre 
de cicles de càrrega, es considera la tensió suportada pel material com: 




     
      
     
 
On: 
sat = Tensió suportada pel material 
YN = Factor per cicles d’esforços 
SF = Factor de seguretat 
KR = Factor de confiabilitat 
Considerant-la així, més petita i augmentant-ne els factors de seguretat. 
 
Factor per cicles d’esforços, YN  
El factor  YN depèn del nombre de cicles de carrega al que estarà sotmès: 
Cicles de càrrega, Nc: 
Nc = 60 · L · n · q 
On: 
Nc = cicles de càrrega esperat 
L = vida del disseny en hores 
n = velocitat de gir del engranatge 
q = nombre d’aplicacions de càrrega per revolució (en el nostre 
cas q=1 ja que cada dent, en una revolució rep una càrrega; per a 
engranatges bojos o intermitjos q=2) 
 
Estimació inicial de la vida del diseny.  
Es tria una vida aproximada de 60 hores. Tenint en compte  
Nc = 60 · 60 · 8000 · 1 = 28800000 




Log 28800000 = 107,45 
Per a Nc = 10
7,45:  
YN = 0,95 
Factor de confiabilitat, KR  
Per una confiabilitat del 0,99 (1 falla cada 100) correspon un valor de KR 
= 1,00 
 
Factor de seguretat SF   
El factor de seguretat SF és un factor final adicional, útil per a 
aplicacions crítiques. No existeix un concens general sobre aquest factor. 
Si es té en compte que molts factors de seguretat comuns ja s’han 
considerat en el càlcul de st i s’at , podem escollir un valor modest de SF, 
entre 1,00 i 1,50 màxim.  
SF = 1,10. 
 
Per tant: 
        · 0,95 / 1,10 = 0,86    · 












Resistencia a la picadura 
 
A més de tenir una certa seguretat en la flexió, els engranatges ha 
d’assegurar el funcionament durant la vida útil esperada sense tenir 
picadures en el seu perfil. La picadura provoca l’eliminació de petites 
partícules de la superfície. S’origina degut a grans esforços de contacte 
que causen fatiga. 
L’acció prolongada posterior a l’inici de la picadura, provoca el desbast 
dels dents i la pèrdua de la seva forma, causant-ne ràpidament la seva 
falla. 
Es defineix el nombre d’esforç de contacte de Hertz com: 
 
       
      
 
   
 
   




Cp = Coeficient elàstic 
F = Ample de cara 
Wt = Càrrega tangencial 
Kv = Factor dinàmic per a la resistència flexionant 
  = Angle de pressió 
 
L’esforç és negatiu degut a que es tracta d’un esforç a compressió pels 
engranatges. 
 




Coeficient elàstic, Cp: 
Per l’acer del pinyó i de la roda conductora s’agafa un valor de 191 
 
 
Factor dinàmic, Kv 




Tensió suportada pel material: 
La tensió suportada pel material haurà de ser en tot moment menor que 
la causada per l’esforç de contacte. 
sac  sc 
Per trobar la tensió suportada màxima s’aplicaran, com en el cas de 
flexió, uns certs factors de seguretat: 
        
    
      
 
On: 
ZN = Factor de resistència a la picadura per nombre de cicles d’esforços 
SF = Factor de seguretat 
CH = Factor per relació de dureses del engrane 
Factors de confiabilitat KR i de seguretat SF: 
S’agafaran els mateixos factors de confiabilitat i de seguretat que en el 
cas del càlcul d’esforç flexionant. 
KR = 1 




 SF = 1,10 
 
Factor de resistència a la picadura per nombre de cicles d’esforços, ZN : 
 10
7,45
 cicles d’esforç;  ZN=0,95 
Per tant          o sigui que la nostra tensió de contacte no podrà 
sobrepassar els 1900 MPa. 
 
Procés de disseny i tria de variables: 
 
Per a calcular esforços, es pren la relació d’engranatges més gran que existeixi, 
o sigui, la reductora més gran, ja que és la que més esforços pateix. Es 
demostra pel següent: 
Pent = P sor = cte 
Fcontacte · vtang = Potència = cte 
  vtang                        Fcontacte 
Vtang = went·rent            
Si went = cte 
   rent               vtang                     Fcontacte 
 
Ja es veu com s’ha de trobar el pinyó d’entrada més petit possible, ja que és el 
que transmet més força pel fet de rodar més lent. 
Paràmetres significatius: 
 




Com s’ha anat veient en l’apartat de càlculs d’esforços, la tensió ens depèn 
d’uns certs paràmetres geomètrics, alguns de variables, per tant paràmetres de 
disseny, i d’altres de fixes. 
A continuació s’analitza la influència dels paràmetres de disseny en la tensió de 
l’engranatge: 
   
    
   
            
- Nombre de dents del pinyó, que ens determinen J, que a la vegada 
depenen del mòdul 
- Pas diametral, inversament proporcional al mòdul 
- Velocitat de contacte, per partida doble: En la càrrega Wt, ja que a 
menys velocitat més força tangencial,  i en la Kv. 
 
       
      
 
   
 
   
     
 
 
- Dimensions de pinyó i engrane; segons els seus radis. 
- Ample de cara, proporcional al mòdul, incidint notablement en la tensió 
final.  
- Factor dinàmic Kv, depèn de la velocitat de contacte (valor constant), i la 



















S’ha vist com la tensió sol·licitada ens ve determinada per la càrrega Wt i en 
menys mesura de la velocitat de contacte (Solicitacions dinàmiques), 
sol·licitacions que depenent de la geometria i del seu acabat ens crearan unes 

















Com que les sol·licitacions dinàmiques les mantenim constants, ens fixarem en 
la geometria i el material per poder fer un correcte disseny dels engranatges. 
És a dir baixar la tensió sol·licitada a través de la geometria o pujar la tensió 
màxima a través del material. Com que les tensions també depenen de l’acabat, 




serà aquest un element important. La limitació de l’acabat és el preu. El preu 
també limita el materials.  
 
 
Material per a engranatges: 
El material del engranatge no només haurà de resistir els esforços de flexió i 
contacte, sinó que haurà de garantir una certa facilitat de fabricació, des de la 
preparació del model, passant per el conformat de les dents fins al assemblatge 
final.  
Altres aspectes importants en la tria del material són el soroll que emetran, la 
resistència a la corrosió, el pes o el seu cost. 
Segons la AGMA no es recomana usar materials amb duresa del nucli per 
sobre de 400HB ni per sota els 180HB. És recomanable que tingui una ductilitat 
per sobre del 12%, per assegurar capacitat del material contra possibles xocs o 
sobrecàrregues ocasionals. 
L’engranatge tindrà, per tant, un nucli tenaç amb capacitat per absorbir els xocs, 
i a l’escorça se li aplicarà un tractament tèrmic per tal d’assolir la duresa 
necessària per evitar el desgast. 
A partir de 1200 Mpa fins a 1900Mpa haurem de cementar i assolir una duresa 











Valoració d’alternatives a través de l’estudi de tensions. 
Geometria òptima: 
Hem vist com tenim dos factors que ens influeixen en la òptima geometria per a 
la mínima tensió. Són el mòdul o l’ample de cara.  
Fixem dons un valor de ample de cara, intentant que es mantingui per tots els 
mòduls amb la relació de proporció recomanada.   
8/Pd  F   16/Pd 
A continuació es fan iteracions de càlculs de tensió per contacte variant el valor 
del mòdul, ample de cara, angle de pressió i diàmetres dels engranatges. Es fa 
primerament per el conjunt reductor final, qual cosa permetrà saber el valor de 
la reducció així com el seu mòdul. Després es procedirà a fer-ho per la primera 
relació de velocitats, donat que el pinyó d’aquesta juntament amb la relació final 
són els engranatges que pateixen més. 
 
Iteracions geomètriques: 
Partim de que:  
1a = 2,75 




       






       
 





       
         





Per tant                      
Es veu dons que si es volen mantenir unes certes relacions de velocitat, si es 
varia qualsevol diàmetre d’un engranatge de la caixa, tots els altres diàmetres 
quedaran afectats, degut a que les distàncies entre eixos no es poden canviar. 
 
A continuació es fan variacions en els diàmetres (variant el pinyó del reductor) i 
s’estudia quin pot ser el millor cas. 
A través de la fulla de càlcul podem, a través del canvi de pocs paràmetres fer 
varis dissenys i veure’n les tensions. 
 
Els paràmetres variables són els següents: 
 
- Amples de cara 
Ens comporta variacions bàsicament en les tensions de flexió i contacte 
d’una manera directa. 
 
- Mòdul 
Ens fa variar els coeficients de flexió i esforç de contacte (Kv, K0, J, Km, 
Ks, Kb) 
 
- Diàmetres (Es varia el diàmetre del pinyó del reductor final) 
Ens varia el repartiment de tensions:  
Com més petit sigui el pinyó del reductor, més tensió s’emportarà ell, i 
menys els altres engranatges. 





Tenim però certes limitacions:  
 
- La suma dels amples de cara (en l’eix secundari) no pot excedir d’un cert 
valor aproximat (130mm aprox màxim) ja que sinó l’espai per als 
elements sincronitzadors o carbots seria massa estret. 
 
- Els amples de cara depenen del mòdul d’una forma directa; cada mòdul 




















Comparació d’esforços a través de l’angle de pressió 
 
Reductora final  Angle pressió 25º Angle pressió 20º 
Mòdul (mm/dent) 2 2 
Diametral pitch (dents/pulg) 12,7 12,7 
F (mm) 49 49 
F min (mm) 16 16 
F max (mm) 32 32 
Diàmetre pinyó Fd (mm) 35 35 
Diàmetre engrane Fd (mm) 202 202 
Relació de velocitats 2,165841584 2,165841584 
Nº dents pinyó  17,5 17,5 
Nº dents engrane 101 101 
Velocitat de contacte (m/s) 6,76902 6,76902 
Potència (W) 147200 147200 
Forma radis 0,158871676 0,196034641 
Cp  191 191 
Força tangencial (N) 21746,13164 21746,13164 
Kv 1,087744797 1,087744797 
Contacte hertz (Mpa) 1757,312429 1952,055463 
K0  1,3 1,3 
Ks 1 1 
Km 1,15078291 1,15078291 
Kb 1 1 
J pinyó 0,38 0,31 
Flexió pinyó (Mpa) 950,2461336 1164,817841 
J engrane 0,51 0,42 
Flexió engrane 708,0265309 859,7465019 
 
 
S’observa que, mantenint les demès variables geomètriques, el fet d’augmentar 
l’angle de pressió suposa disminuir les tensions dels engranatges.  
S’observa com hi ha una diferència notable de uns 200 Mpa en la tensió de 
contacte, degut a la disminució del factor de forma en l’angle de 25º. 
En la tensió de flexió també es poden observar canvis rellevants. Degut al 
augment del factor J les tensions per flexió baixen uns 200 MPa en el pinyó i 
150 MPa en l’engrane.  





Estudi de tensions segons el diàmetre del pinyó FD. 
S’estudia la variació de tensions per diferents valors de diàmetre del pinyó de la 
reductora final (Final Drive). Existeix una relació directe entre el diàmetre del 
pinyó FD i els diàmetres de tots els altres engranatges de la caixa de canvis ja 
que la relació de velocitats final per a una determinada marxa és un valor 
preestablert.  Si es pren la primera marxa com a exemple, al reduir el pinyó FD, 
el pinyó de la 1ª augmentarà, per tal de mantenir la relació de velocitats final, 
fent variar les tensions en els engranatges de FD i 1ª.  
Com que la tensió de contacte afecta notablement més que la de flexió en la 
FD i la 1ª, es fa una comparació entre tensions de contacte mantenint un ample 
de cara de 30mm: 
pinyó FD tensio FD tensió 1a Relació FD Relació 1ª 
10 3844,42 865,15 22,7 0,5506 
15 3209,65 906,32 14,8 0,8445 
20 2843,69 977,92 10,85 1,152 
25 2603,46 1065,65 8,48 1,47 
30 2424,03 1164,54 6,9 1,8116 
35 2309,25 1272,56 5,7714 2,1658 
40 2214,93 1388,85 4,925 2,53 
45 2142,64 1513,16 4,2667 2,9297 
50 2087,04 1645,55 3,74 3,3422 
55 2044,58 1786,3 3,309 3,7775 
60 2012,84 1935,86 2,95 4,2372 
65 1990,08 2094,8 2,6462 4,7238 
70 1975,11 2263,8 2,3858 5,2395 















S’observa com en el primer tram les tensions de FD pugen exponencialment a 
mesura que es baixa el diàmetre del pinyó, fins a un diàmetre de 35 
aproximadament.  Si s’augmenta de 35 a 50 la tensió va baixant amb una 
pendent moderada, i la de la primera va augmentant. És interessant trobar-se 
en aquest tram ja que la disminució de tensió de la FD és bastant similar a 
l’augment de la 1ª. 
En l’últim tram, la tensió de FD te un pendent molt menor al contrari de la 1ª 
que el pendent és bastant pronunciat. Per a una petita disminució de la tensió 
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Estudi de tensions segons l’ample de cara: 
 
S’iteren valors de F (ample de cara) i D (diàmetre pinyó) fent que la tensió de 
contacte sigui el màxim teòric assolible (1900 MPa). L’objectiu és veure si dits 
valors afecten d’una manera lineal la tensió per al rang de diàmetres d’entre 30 
i 51 mm de la reductora final. 
 
D Tensió Contacte F 
30 1900 42,06 
33 1900 39,35 
36 1900 37,13 
39 1900 35,31 
42 1900 33,78 
45 1900 32,5 
48 1900 31,43 




S’observa com en el primer tram des de 30 fins 39 l’ample de cara baixa amb 
una pendent més forta que en el segon tram de 39 a 51. Per tant, el millor punt 
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situar una mica per l’esquerra d’aquest valor, ja que encara que no sigui el 
òptim, la disminució de diàmetre d’entrada ens repercutirà reduint les tensions 
en els demès engranatges podent usar amples petits en cadascun d’ells.  
 
 
Estudi de tensions segons mòdul: 
 






















1,25 1,5 1,75 2 2,25 2,5 2,75 3
Tensió a flexió




S’observa com al augmentar el mòdul, la tensió a flexió baixa. No és així en la 
tensió per contacte de Hertz, la qual es manté constant encara que s’augmenti 
el mòdul. Així dons, per a un determinat ample de cara, es buscarà el màxim 
mòdul possible.  
 
Iteracions: 
Comencem amb diàmetre de pinyó del reductor final de 28 mm, amb un ample 
de cara de 49mm i el màxim mòdul possible, tenint en compte que no volem 
interferència i tenim un angle de 25º; Z mínim = 11 
Posem amples de cara als engranatges tenint en compte que la longitud total 
d’ells és de 125mm. Comencem ficant el mateix ample per a tots.  
 
Variables Reductor Final 1a 2a 3a 
Mòdul (mm/dent) 2,5 1,5 1,5 1,5 
Diametral pitch (dents/pulg) 10,16 16,93333333 16,93333333 16,93333333 
F (mm) 49 12 12 12 
F min (mm) 20 12 12 12 
F max (mm) 40 24 24 24 
Diàmetre pinyó (mm) 28 57,01699463 69,31034333 78,4859096 
Diàmetre engrane (mm) 209 95,48300537 83,18965667 74,0140904 
Relació de velocitats 7,257839721 1,674641148 1,200248804 0,943023923 
Nº dents pinyó  11,2 38,01132976 46,20689555 52,32393973 
Nº dents engrane 83,6 63,65533691 55,45977111 49,34272694 
Velocitat de contacte 7,00359 23,88299363 29,03237006 32,87578538 
Potència 147200 147200 147200 147200 
Forma radis 0,191938269 0,132756864 0,12534875 0,124417447 
Cp  191 191 191 191 
Força tangencial 21017,7923 6163,381455 5070,202663 4477,459574 
Kv 1,089076949 1,150364974 1,162812482 1,171168466 
Contacte hertz (Mpa) 1900,092947 1777,192563 1574,730179 1479,601662 
K0  1,3 1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 1 
Km 1,17878291 1,043894094 1,078206629 1,083130226 
Kb 1 1 1 1 
J pinyó 0,33 0,49 0,49 0,5 
Flexió pinyó (Mpa) 867,7064315 1090,902419 936,9399751 820,4130542 
J engrane 0,49 0,5 0,51 0,5 
Flexió engrane 584,3737192 1069,084371 900,1972309 820,4130542 






Variables 4a 5a 6a 
Mòdul (mm/dent) 1,5 1,5 1,5 
Diametral pitch (dents/pulg) 16,93333333 16,93333333 16,93333333 
F (mm) 12 12 12 
F min (mm) 12 12 12 
F max (mm) 24 24 24 
Diàmetre pinyó (mm) 85,80424061 91,54555377 96,00034939 
Diàmetre engrane (mm) 66,69575939 60,95444623 56,49965061 
Relació de velocitats 0,777301435 0,665837321 0,588535885 
Nº dents pinyó  57,20282707 61,03036918 64,00023293 
Nº dents engrane 44,46383959 40,63629749 37,66643374 
Velocitat de contacte 35,94125129 38,34614383 40,21214635 
Potència 147200 147200 147200 
Forma radis 0,12629333 0,129522358 0,133250489 
Cp  191 191 191 
Força tangencial 4095,572489 3838,717151 3660,585503 
Kv 1,177371464 1,181990505 1,185440006 
Contacte hertz (Mpa) 1429,4959 1404,271452 1392,926239 
K0  1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 
Km 1,072176241 1,042765857 1,033520099 
Kb 1 1 1 
J pinyó 0,51 0,51 0,53 
Flexió pinyó (Mpa) 732,1414127 670,0197041 611,1446857 
J engrane 0,49 0,49 0,47 
Flexió engrane 762,0247357 697,3674472 689,1631562 
 
Les distàncies entre eixos es mantenen constants per a les 6 marxes i pel 
reductor, donant-nos valors decimals en el nombre de dents. Un cop 
aconseguida una geometria que es cregui òptima de disseny es faran els 
corresponents càlculs amb el nombre de dentatge natural, així com les 
especificacions geomètriques de variacions en els addendums necessàries.  
Es pot veure com el reductor final arriba  a una tensió de contacte de 1900 MPa. 
S’intentarà, en la segona iteració, fer baixar dita tensió a través del ample del 
engranatge  per tenir un cert marge de seguretat.   




Es veu com les tensions de les últimes marxes estan lluny de la tensió màxima 
(comparant amb la 1a o el reductor  final), es mirarà d’ajustar les geometries 
per tal de igualar en la mesura del possible totes les tensions entre les diferents 
reduccions de velocitat. Si reduïm l’ample de cara de les marxes, haurem de 
reduir també el seu mòdul, ja que en la primera iteració s’ha triat el màxim 
mòdul possible tenint en compte l’ample del engranatge. 
Cal notar que, a partir de la 3ª marxa les relacions de velocitats baixen per sota 
de 1, qual cos vol dir que no es redueix la velocitat, sinó que s’augmenta. Per 
tant hauríem d’invertir de nom els pinyons i engranes de dites marxes. 
Aquest fet pot arribar a provocar que les relacions de dues marxes diferents 
siguin iguals però en una disminueixi la velocitat de sortida respecte la de 
entrada, i en l’altre que ens augmenti la de sortida respecte la de entrada. Així 
podem observar com els diàmetres dels pinyons i engranes de la 1ª i la 6ª 
s’assemblen molt. Igualment passa amb la 2ª i 4ª. Si observem la 3ª marxa, al 
ser la relació molt propera a 1, el pinyó i engrane tenen quasi el mateix 
diàmetre. Podem ajustar valors per tal de tindre engranatges iguals en diferents 

















Variables Reductor Final 1a 2a 3a 
Mòdul (mm/dent) 2,5 1,5 1,5 1,5 
Diametral pitch (dents/pulg) 10,16 16,93333333 16,93333333 16,93333333 
F (mm) 56 14 12 10 
F min (mm) 20 14 12 12 
F max (mm) 40 24 24 24 
Diàmetre pinyó (mm) 28,7 56,01931047 68,25131015 77,41714806 
Diàmetre engrane (mm) 208,3 96,48068953 84,24868985 75,08285194 
Relació de velocitats 7,257839721 1,722275564 1,234389342 0,969847816 
Nº dents pinyó  11,48 37,34620698 45,50087343 51,61143204 
Nº dents engrane 83,32 64,32045969 56,16579323 50,05523463 
Velocitat de contacte 6,980133 23,46508867 28,58876754 32,42810789 
Potència 147200 147200 147200 147200 
Forma radis 0,187886131 0,133723961 0,125693622 0,124339598 
Cp  191 191 191 191 
Força tangencial 21088,42339 6273,149105 5148,875333 4539,271933 
Kv 1,088944966 1,149279322 1,161801145 1,170230226 
Contacte hertz (Mpa) 1761,35801 1665,196417 1588,390766 1630,807703 
K0  1,3 1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 1 
Km 1,197070592 1,047690377 1,079173757 1,060959131 
Kb 1 1 1 1 
J pinyó 0,33 0,49 0,49 0,5 
Flexió pinyó (Mpa) 773,5193502 954,2719005 951,503346 976,8733362 
J engrane 0,49 0,5 0,51 0,5 














Variables 4a 5a 6a 
Mòdul (mm/dent) 1,5 1,25 1,25 
Diametral pitch (dents/pulg) 16,93333333 20,32 20,32 
F (mm) 12 10 10 
F min (mm) 12 10 10 
F max (mm) 24 20 20 
Diàmetre pinyó (mm) 84,74993423 90,51644303 94,99920898 
Diàmetre engrane (mm) 67,75006577 61,98355697 57,50079102 
Relació de velocitats 0,799411426 0,684776764 0,605276524 
Nº dents pinyó  56,49995616 72,41315442 75,99936719 
Nº dents engrane 45,16671051 49,58684558 46,00063281 
Velocitat de contacte 35,4996287 37,91507507 39,79279366 
Potència 147200 147200 147200 
Forma radis 0,125874656 0,128820035 0,132310277 
Cp  191 191 191 
Força tangencial 4146,522242 3882,360768 3699,162247 
Kv 1,176500553 1,181177384 1,184674486 
Contacte hertz (Mpa) 1435,442702 1542,29156 1527,97858 
K0  1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 
Km 1,073637675 1,008401342 1,000477384 
Kb 1 1 1 
J pinyó 0,51 0,51 0,52 
Flexió pinyó (Mpa) 741,7107083 942,9910942 876,8790351 
J engrane 0,49 0,49 0,5 
Flexió engrane 771,9846147 981,4805266 911,9541965 
 
S’observa que, encara que els diàmetres entre 1ª i 6ª siguin semblants, el 
mòdul no ho és. Per tant no seran intercanviables. 
Les tensions en tots els engranatges son similars.  
La màxima de contacte es situa als 1761 MPa, mentre que la de flexió es situa 











Variables Reductor Final 1a 2a 3a 
Mòdul (mm/dent) 2,5 1,75 1,75 1,5 
Diametral pitch (dents/pulg) 10,16 14,51428571 14,51428571 16,93333333 
F (mm) 49 16 14 12 
F min (mm) 20 14 14 12 
F max (mm) 40 28 28 24 
Diàmetre pinyó (mm) 34,65 48,55954207 60,17866164 69,15021097 
Diàmetre engrane (mm) 202,35 103,9404579 92,32133836 83,34978903 
Relació de velocitats 5,83982684 2,140474426 1,53412083 1,205343958 
Nº dents pinyó  13,86 27,74830976 34,38780665 46,10014065 
Nº dents engrane 80,94 59,39454739 52,75505049 55,56652602 
Velocitat de contacte 6,7807485 20,34037819 25,20733689 28,96529462 
Potència 147200 147200 147200 147200 
Forma radis 0,160198868 0,143195108 0,130089658 0,125397643 
Cp  191 191 191 191 
Força tangencial 21708,51787 7236,836928 5839,56967 5081,94382 
Kv 1,087812065 1,140727709 1,153724557 1,162660229 
Contacte hertz (Mpa) 1763,165065 1724,800049 1587,698838 1576,756648 
K0  1,3 1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 1 
Km 1,151914223 1,054696191 1,101069476 1,10046915 
Kb 1 1 1 1 
J pinyó 0,34 0,45 0,47 0,5 
Flexió pinyó (Mpa) 849,0485647 898,3197797 837,4851485 939,2071534 
J engrane 0,5 0,5 0,49 0,51 














Variables 4a 5a 6a 
Mòdul (mm/dent) 1,5 1,5 1,25 
Diametral pitch (dents/pulg) 16,93333333 16,93333333 20,32 
F (mm) 12 12 10 
F min (mm) 12 12 10 
F max (mm) 24 24 20 
Diàmetre pinyó (mm) 76,49775292 82,38555587 87,03104304 
Diàmetre engrane (mm) 76,00224708 70,11444413 65,46895696 
Relació de velocitats 0,993522609 0,851052632 0,752248332 
Nº dents pinyó  50,99850194 54,92370391 69,62483443 
Nº dents engrane 50,66816472 46,74296275 52,37516557 
Velocitat de contacte 32,04299625 34,50924972 36,45512815 
Potència 147200 147200 147200 
Forma radis 0,124311778 0,1251206 0,126846293 
Cp  191 191 191 
Força tangencial 4593,827582 4265,523047 4037,840695 
Kv 1,169416089 1,174520358 1,178375754 
Contacte hertz (Mpa) 1496,947819 1450,305435 1558,922936 
K0  1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 
Km 1,086468106 1,064918823 1,015126377 
Kb 1 1 1 
J pinyó 0,5 0,51 0,51 
Flexió pinyó (Mpa) 843,0660102 755,5270469 984,9546953 
J engrane 0,5 0,5 0,5 
Flexió engrane 843,0660102 770,6375878 1004,653789 
 
En aquesta segona alternativa, s’ha augmentat el diàmetre de l’engrane de el 
reductor, requerint així menys ample de cara degut a que la tensió és més 
baixa.  
Es veu com les tensions són molt similars a la primera alternativa. S’arriba als 
1763MPa en contacte i en flexió als 1004MPa. 
La 4ª té els engranatges intercanviables, i, 5ª i 3ª marxa tenen pràcticament els 
mateixos diàmetres en pinyons i engranes, per tant podrien arribar a ser iguals, 
ja que també tenen mateix mòdul i ample de cara. Això repercuteix en que, 
ambdues 3ª i 5ª tenen tensions força diferents (200MPa) ja que la 5ª es troba 
més aviat sobredimensionada, prenent-li espai a la última marxa (6ª), la qual li 
faria falta més ample de cara per igualar més totes les tensions. 
 





Variables Reductor Final 1a 2a 3a 
Mòdul (mm/dent) 2,5 1,75 1,75 1,5 
Diametral pitch (dents/pulg) 10,16 14,51428571 14,51428571 16,93333333 
F (mm) 44 18 14 13 
F min (mm) 20 14 14 12 
F max (mm) 40 28 28 24 
Diàmetre pinyó (mm) 40 43,1025825 54,09554163 62,77687228 
Diàmetre engrane (mm) 197 109,3974175 98,40445837 89,72312772 
Relació de velocitats 4,925 2,538071066 1,819086294 1,429238579 
Nº dents pinyó  16 24,63004714 30,91173807 41,85124819 
Nº dents engrane 78,8 62,51281 56,23111907 59,81541848 
Velocitat de contacte 6,60147 18,05459424 22,65927 26,29566238 
Potència 147200 147200 147200 147200 
Forma radis 0,142540958 0,153277012 0,135772289 0,128316738 
Cp  191 191 191 191 
Força tangencial 22298,06392 8153,049469 6496,237522 5597,881426 
Kv 1,086776005 1,133910733 1,147149361 1,156398812 
Contacte hertz (Mpa) 1777,936989 1780,414001 1705,892862 1604,002028 
K0  1,3 1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 1 
Km 1,125213026 1,062384263 1,110487351 1,129769723 
Kb 1 1 1 1 
J pinyó 0,35 0,49 0,49 0,5 
Flexió pinyó (Mpa) 920,7136274 827,2128854 896,1416603 975,1243469 
J engrane 0,5 0,5 0,51 0,5 









Variables 4a 5a 6a 
Mòdul (mm/dent) 1,5 1,5 1,5 




Diametral pitch (dents/pulg) 16,93333333 16,93333333 16,93333333 
F (mm) 12 12 12 
F min (mm) 12 12 12 
F max (mm) 24 24 24 
Diàmetre pinyó (mm) 70,01608092 75,90323396 80,60340202 
Diàmetre engrane (mm) 82,48391908 76,59676604 71,89659798 
Relació de velocitats 1,178071066 1,009137056 0,891979695 
Nº dents pinyó  46,67738728 50,60215597 53,73560135 
Nº dents engrane 54,98927939 51,0645107 47,93106532 
Velocitat de contacte 29,32798589 31,79396712 33,76275002 
Potència 147200 147200 147200 
Forma radis 0,12514696 0,124313036 0,124717006 
Cp  191 191 191 
Força tangencial 5019,096795 4629,809153 4359,83443 
Kv 1,163480701 1,168886114 1,173002163 
Contacte hertz (Mpa) 1565,961839 1502,46591 1462,937888 
K0  1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 
Km 1,098666456 1,083826757 1,069813968 
Kb 1 1 1 
J pinyó 0,5 0,51 0,51 
Flexió pinyó (Mpa) 926,7262471 830,6074613 774,7788286 
J engrane 0,5 0,51 0,48 
Flexió engrane 926,7262471 830,6074613 823,2025054 
 
 
En aquesta última alternativa veiem com les tensions són bastant similars en 
tots els engranatges, qual cosa vol dir que les vides de tots ells són molt 
semblants. 
Veiem com la 1ª i el reductor final són els que pateixen més a contacte (fins a 
1780 Mpa), mentre que a flexió són 3ª i 4ª (975 MPa). 
S’ha de si que malgrat que les tensions siguin força iguals i repartides, la 
limitació d’espai pel que fa els amples de cara i el fet de tenir unes relacions 
totals per a cada marxa preestablertes, dificulten molt el fet de poder alleujar 
les tensions. 
En aquesta última alternativa, trobem engranatges intercanviables entre 6ª , 4ª i 
entre pinyó i engrane de la mateixa 5ª. El fet que les marxes intercanviables 
siguin les últimes, repercuteix en el fet de que no tinguin tensions massa 




diferents com passava en l’alternativa 1, on s’ha hagut de variar els mòduls 
deixant de ser intercanviables.  
Veiem com l’esforç de contacte és gran respecte el de flexió.  Es fa a 
continuació una variació sobre aquesta alternativa 3 per tal de rebaixar la tensió 
de contacte i pujar la de flexió, ja que la tensió de contacte és un pel massa alta 
i jugaríem amb factors de seguretat molt petits o inclús inferiors a 1. 
 
Millora en la 3ª alternativa: Repartir càrregues 
Variables Reductor Final 1a 2a 3a 
Mòdul (mm/dent) 3,5 2 1,75 1,5 
Diametral pitch (dents/pulg) 7,257142857 12,7 14,51428571 16,93333333 
F (mm) 50 20 14,5 12 
F min (mm) 28 14 14 12 
F max (mm) 56 32 28 24 
Diàmetre pinyó (mm) 39,5 43,57142857 54,62425675 63,33582523 
Diàmetre engrane (mm) 197,5 108,9285714 97,87574325 89,16417477 
Relació de velocitats 5 2,5 1,7918 1,4078 
Nº dents pinyó  11,28571429 21,78571429 31,213861 42,22388349 
Nº dents engrane 56,42857143 54,46428571 55,92899614 59,44278318 
Velocitat de contacte 6,780968238 18,25098214 22,88073555 26,5297938 
Potència 147200 147200 147200 147200 
Forma radis 0,143979843 0,15228032 0,135184461 0,127981607 
Cp  191 191 191 191 
Força tangencial 21707,81441 8065,319381 6433,359614 5548,478859 
Kv 1,087813325 1,134517744 1,147739655 1,156964465 
Contacte hertz (Mpa) 1654,70413 1674,914307 1664,904251 1660,349071 
K0  1,3 1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 1 
Km 1,140362159 1,066334961 1,11324069 1,113851162 
Kb 1 1 1 1 
J pinyó 0,34 0,45 0,47 0,5 
Flexió pinyó (Mpa) 588,3552839 704,6887821 896,0035509 1032,813631 
J engrane 0,5 0,5 0,49 0,51 








Variables 4a 5a 6a 
Mòdul (mm/dent) 1,25 1,25 1,25 
Diametral pitch (dents/pulg) 20,32 20,32 20,32 
F (mm) 10,5 10,5 10,5 
F min (mm) 10 10 10 
F max (mm) 20 20 20 
Diàmetre pinyó (mm) 70,59531525 76,35689966 82,29009281 
Diàmetre engrane (mm) 81,90468475 76,14310034 70,20990719 
Relació de velocitats 1,1602 0,9972 0,8532 
Nº dents pinyó  56,4762522 61,08551973 65,83207425 
Nº dents engrane 65,5237478 60,91448027 56,16792575 
Velocitat de contacte 29,57061267 31,98399634 34,46926263 
Potència 147200 147200 147200 
Forma radis 0,124997913 0,12431071 0,125095428 
Cp  191 191 191 
Força tangencial 4977,915122 4602,301677 4270,471393 
Kv 1,164025777 1,169290779 1,174439601 
Contacte hertz (Mpa) 1666,598716 1601,687166 1551,1314 
K0  1,3 1,3 1,3 
Ks 1 1 1 
Km 1,077954621 1,050256003 1,035185577 
Kb 1 1 1 
J pinyó 0,5 0,51 0,51 
Flexió pinyó (Mpa) 1237,327312 1097,656982 1008,320462 
J engrane 0,5 0,5 0,5 
Flexió engrane 1237,327312 1119,610122 1028,486871 
 
En aquest cas s’ha augmentat el mòdul del reductor final, degut a que l’ample 
de cara s’ha ampliat. S’han acabat de retocar les relacions de velocitat de les 
últimes marxes per a poder tenir engranatges intercanviables entre la 4ª i 6ª i 
entre la mateixa 5ª. 
Es veu com les tensions (especialment en contacte), queden ben repartides al 
llarg de tots els engranatges.  
Escollirem dons, aquesta última alternativa com a preferida, fent la tria de 








Elecció del material 
 
Materials candidats per al disseny: 
Utilització de 2 materials 
Com que les càrregues queden ben repartides i són suportables per un sol 
tipus de material, d’entrada no es contempla l’opció d’utilitzar diferents tipus de 
materials per als diferents engranatges. 
Si es procedís amb aquesta opció, podríem tindre uns engranatges amb tensió 
de contacte molt elevada i uns altres amb tensió per flexió elevada. En el cas 
de contactes elevats, necessitaríem materials molt resistents i durs, amb poca 
ductilitat, per tant massa fràgils. A més, en materials altament resistents, el límit 
elàstic i la màxima tensió per compressió són molt propers. 
Es conclou dons que la millor opció és l’ús d’un sol tipus de material per a fer el 
conjunt d’engranatges i també d’eixos, ja que en algun cas (reductor final), molt 
probablement l’engranatge vagi mecanitzat damunt del propi eix, degut al petit 
diàmetre de l’engranatge. 
 
Es procedeix primerament a determinar el material de disseny per així, 
determinar més tard la geometria dels eixos. 
S’ha vist com les sol·licitacions mecàniques requerides són: 
Tensió contacte = 1674 MPa 
Tensió a Flexió = 1237 MPa 
Els materials hauran de aguantar dites sol·licitacions mecàniques, a més de 
tindre un cert grau de duresa (58 a 64HRC) i una certa ductilitat recomanada 
(12%).  
S’aplicaran els factors adients d’acord als cicles de càrrega i a la seguretat: 
Tensió contacte = (1674 · 1,10) / 0,95 = 1938 MPa 




La tensió de contacte fa referència al esforça màxim d’un cert material perquè 
no ens trenqui, (compressive strenght)  
Tensió de flexió = ( 1237 · 1,10 ) / 0,95 = 1432 MPa  
La tensió de flexió fa referència al límit elàstic del material, ja que en tot 
moment en flexió es recomanable trobar-se en zona de límit elàstic, fet el qual 
evitarà deformacions permanents. 





- AISI 4042 
 Tensió a compressió 1500-1820 MPa 
 Límit elàstic   1500-1820 MPa 
 Ductilitat   9-15% 
Densitat   7800-7900 kg/m3 
Duresa   465-568HV 
Preu    0,36-0,65 €/kg 
Energia de producció 22,8-25,2 MJ/kg 









- AISI 4150 
 Tensió a compressió 1550-1900 MPa 
 Límit elàstic   1550-1900 MPa 
 Ductilitat   8-12% 
Densitat   7800-7900 kg/m3 
Duresa   475-585HV 
Preu    0,36-0,65 €/kg 
Energia de producció 24,5-27,1 MJ/kg 




- AISI 4340 
 Tensió a compressió 1505-1845 MPa 
 Límit elàstic   1505-1845 MPa 
 Ductilitat   8-12% 
Densitat   7800-7900 kg/m3 
Duresa   465-575HV 
Preu    0,36-0,65 €/kg 
Energia de producció 26,1-28,8 MJ/kg 
 Rigidesa   205-213 GPa 
 
 




- AISI 81B45 
 Tensió a compressió 1550-1900 MPa 
 Límit elàstic   1550-1900 MPa 
 Ductilitat   8-12% 
Densitat   7800-7900 kg/m3 
Duresa   495-605HV 
Preu    0,36-0,65 €/kg 
Energia de producció 23,7-26,2 MJ/kg 




- AISI 8740 
 Tensió a compressió 1490-1820 MPa 
 Límit elàstic   1490-1820 MPa 
 Ductilitat   8-12% 
Densitat   7800-7900 kg/m3 
Duresa   517,5-637,5HV 
Preu    0,36-0,65 €/kg 
Energia de producció 23,7-26,2 MJ/kg 
Rigidesa   201-212 GPa 
 
 





 Tensió a compressió 1150-2030 MPa 
 Límit elàstic   1150-2030 MPa 
 Ductilitat   1-20% 
Densitat   19600-19800 kg/m3 
Duresa   400-635HV 
Preu    362-434,2 €/kg 
Energia de producció 3570-3940 MJ/kg 
Rigidesa   269-431 GPa 
 
 
El tungstè el descartem d’entrada degut al seu altíssim preu (degut en força 
manera a la seva alta energia de producció) i a la seva alta densitat, tot i que 
compleix molt bé les sol·licitacions dinàmiques.  
Si tenim en compte la ductilitat, el millor acer és el AISI 4042. Però en els altres 
acers la ductilitat també pot arrivar fins al 12% recomanat, a més, el mòdul dels 
engranatges és força petit en tots els casos, qual cosa beneficia al fet de que 
no hi hagin cops i la potència es transmeti d’una manera molt contínua. 
Mirant dureses, la millor opció és el AISI 8740.  
Pel que fa la tensió màxima en contacte, la millor opció és el AISI 4150 i 81B45, 










AISI 4042 - DÚCTILITAT 
AISI 8740 - DURESA 
AISI 81B45 - TENSIÓ MÀXIMA 
 
Degut a similituds en propietats mecàniques, qualsevol d’aquests tres és una 
bona opció. 
Quedem-nos dons amb el AISI 81B45, ja que tindrem bons factors de seguretat 
comparant amb els altres en la tensió de contacte, sol·licitació la qual és un pèl 
crítica. 
És un tipus d’acer usat en la indústria d’automoció, per a engranatges, molles o 

















Disseny computacional dels engranatges 
 
A continuació es mostren les característiques específiques de cada 
engranatge. 
 










































































































































































































































































































En el disseny d’eixos s’ha de garantir unes qualitats tals que puguin suportar 
varis elements transmisors de potència (engranatges), que tinguin una ubicació 
segura de cada element i transfereixin la potència de manera segura.  
Axiò vol dir que els eixos tindràn unes certes càrregues dinàmiques que 
provocaràn flexions, torsions i tallants. Dites sol·licitacions hauràn de ser 
suportades pels eixos de manera que mantinguin el bon funcionament de la 
caixa. Per això és molt important el factor de rigidesa, ja que influeix en factors 
importants: 
 
- Una deflexió radial excesiva del eix pot provocar que ens quedin 
desalineats els engranatges, amb el conseqüent baix rendiment o 
desgast accelerat. Un sugmrnt, per exemple, puntual de la distància 
entre eixos ens pot provocar que els engranatges engranin 
inadequadament degut al increment de dita distància, augmentant així 
laes tensons de flexió i contacte per sobre de les de disseny. 
- Una deflexió del eix contribueix de manera importnant a la tendència que 
te aquest en vibrar, mentres gira a una certa velocitat. Un eix llarg i 
esbelt tendeix a fuetejar i girar amb deformacions relativament grans 
respecte al seu eix teòric. 
 
Importància del equilibrat 
L’eix mateix i els elements que es monten sobre ells han d’estar correctament 
balansejats. Qualsevol desequilibri causa forçes centrífugues, les quals giren 
amb l’eix.  Els gans desequilibris i altes velocitats de rotació poden crear forces 
de magnitut inacceptable i agitar el sistema giratori.  
 
 






El comportament dinàmic de l’eix pot tornar-se perillosament destructiu si 
funciona prop de la seva velocitat crítica. A velocitat crítica, el sistema entra en 
ressonància, augmentant la deflexió de l’eix de manera contínua fins que 
aquest s’autodestrueixi.  
La velocitat de funcionament haurà d’estar el 20% avall o amunt de la seva 
velocitat crítica. Si treballem per sobre, la acceleració haurà de ser ràpida 
perquè el eix passi el menor temps possible per l’ interval de revolucions 
crítiques.  
En la velocitat crítica hi influeixen paràmetres com la rigidesa del eix, massa del 
eix i elements (engranatges) o la rigidesa dels rodaments.  
L’equació general de velocitat crítica diu que: 
 





La velocitat crítica és proporcional a k (rigidesa de l’eix) i inversament 
proporcional a la seva massa. Per tant, si es vol una velocitat de gir crítica alta, 
el material utilitzat haurà de ser altament rígid amb una densitat baixa. 
 
Com que en les variables de disseny generalment hi apareixen el diàmetre i 
longitud del eix, la velocitat crítica queda proporcional a: 
 








Es veu dons, com una rigidesa global de la maquinària (coixinets, eixos, 
carcassa, engranatges) beneficiarà el bon funcionament d’aquesta. Es 




recomanen longituds curtes d’eixos, elements actius prop dels coixinets de 
suport i baix pes dels elements actius i eixos. 
 
 
Forces suportades pels eixos: 
 
Els engranatges subjectats pels eixos transmeten una força cap ells. 
Com que els enganatges són del tipus rectes, la força exercida sobre 
una dent d’engrane durant la transmissió de potència, actúa en direcció 
normal al eix perfil de la involuta de la dent. Per tant tindrem components 
en direcció radial i tangencial al eix: 
 
 
Si el parell torsional és: 






Podem trobar la força tangencial: 
 
   
 




D = Diàmetre primitiu del engrane  
P = Potència (hp) 





La força radial serà en funció de l’angle de pressió del engranatge. 
 
          




Les forces tangencials i radials es situen en els punts on hi han els 
engranatges. 
Degut a aquestes ens apareixen unes reaccions en els punt de suport 
dels eixos, lloc on es troben els coixinets. 
Per trobar les reaccions en coixinets s’aplica el diagrama de sòlid lliure al 
eix. 
Es fan sumatoris de forces i de moments i s’igualen a zero. 
 
Dites forces creen moments en el propi eix. Aquets moments es poden 
trobar tallant un tros d’eix i aplicant les equacions d’estàtica.  
En els punts on hi ha coixinets es considera que la reacció de moment 
és igual a zero. 
Els punts on es calculen els moments són els que es consideren més 
crítics. 
Punts crítics són on estan aplicades les càrregues d’engranatges. 
Per tant, es calculen els moments flectors creats dins de l’eix per a cada 
marxa. 
El moment flector en cada punt serà resultat de la combinació dels 
moments en aquell punt resultants pels dos plans: 
            
 
Tensions dels materials. 
 
 En el nostre cas, ja sabem que el material es tracta d’un AISI 81B45. Les 
seves limitacions són: 
Esforç de fatiga, s’n: 





Compte! Cal dir que dit valor depèn del tractament de la peca i en bona 
mesura del seu acabat superficial. 150000 PSI correspon a un bon acabat 
superficial. 
 
Esforç límit, sy: 






Els eixos presenten diversos canvis en la seva geometria degut a 
xavetes, diferents diàmetres o ranures d’anells entre d’altres, que ens 
creen concentracions d’esforços degut a dits canvis geomètrics: 
 





Kt = 2 
 
Ranures per anells de retenció: 
 
Kt = 3 
 
Xamfrans: 





Kt = 1,5  
 
 
Factor de disseny N 
 
Aquest factor representa una mesura de seguretat vers l’acció de les 
càrregues.  
Per a materials dúctils amb càrregues dinàmiques es recomana usar un 
valor de 2.0 a 2.5. 
Usarem un valor de 2.0. 
Esforços en eixos 
 
En el nostre cas les sol·licitacions dinàmiques emeten torsions i flexions. 
Partim de la hipòtesis que l’esforç tallant en l’eix es repetit i s’inverteix a 
mesura que gira l’eix, però l’esforç tallant per torsió és pràcticament 
uniforme, tenint dons una combinació dels dos. 
Perquè no falli les relacions entre sol·licitació d’esforç tallant i la 
resistència del material hauran de ser inferior a 1. Com que tenim dos 
tipus d’esforços tallants, el material haurà de aguantar les dues 
sol·licitacions combinades. 
 
Els diàmetres mínims dels eixos, per a cada punt, hauran de ser: 
   
   
 
  
   




















On M és el moment flector calculat per a cada punt 
T és el torçor resultat de la força tangencial del engranatge. 
 
Si nomes tenim tallants ( no flexions)es farà servir: 
 
                    
 
Serà en el cas on només hi ha reaccions verticals, on no hi haurà 
moments. Aquest punt correspon al recolzament en els coixinets. 
 
 


























Vista esquemàtica en planta dels eixos i les interaccions sobre l’eix primari 
 
 
Càlculs de les reaccions en rodaments: 
 















2ª direcció X 
 
 













3ª direcció Y 
 
 
4ª direcció X 
 
 








5ª direcció X 
 
 
































Determinació dels diàmetres per a cada tram a través de la fulla de càlcul. 
La següent taula mostra tot el necessari a saber del eix. En elles s’han calculat 
reaccions, forces, moments, hi apareixen les característiques del material (sy, 




1ª 2ª 3ª 
Vcontatce marxa 18,25098214 22,88073555 26,5297938 
Longitud A-marxa 0,0235 0,0685 0,0825 
Ra 3299,616429 1931,144166 1477,480656 
WRx marxa -3758,438832 -2997,94558 -2585,591148 
Rb 458,8224028 1066,801414 1108,110492 
Moment x (punt marxa) 77,54098608 132,2833754 121,8921541 
Ra 7080,72195 4144,086193 3170,559348 
WTy marxa -8065,319381 -6433,359614 -5548,478859 
Rb 984,5974309 2289,273421 2377,919511 
Moment y (punt marxa) 166,3969658 283,8699042 261,5711462 
Moment marxa (lb pulg) 1624,576181 2771,494556 2553,786072 
Moment total (marxa) 183,5771085 313,1788848 288,5778262 
Torsió 175,7087437 175,7087437 175,7087437 
Torsio (lb pulg) 1554,944634 1554,944634 1554,944634 
Dmin marxa (Pulg) 0,875120999 1,042834151 1,015038363 
Kt 3 3 3 
S'n 150000 150000 150000 
Sy 261067,86 261067,86 261067,86 
Dmin marxa (mm) 22,22807338 26,48798744 25,78197441 
Dmin tallant punt A 0,608603694 0,465597032 0,407252498 













4ª 5ª 6ª 
Vcontatce marxa 29,57061267 31,98399634 34,46926263 
Longitud A-marxa 0,12175 0,13325 0,17175 
Ra 852,5681694 660,1135088 214,5107696 
WRx marxa -2319,708447 -2144,672581 -1990,039669 
Rb 1467,140277 1484,559072 1775,5289 
Moment x (punt marxa) 103,8001746 87,96012504 36,84222467 
Ra 1829,545428 1416,552594 460,3235398 
WTy marxa -4977,915122 -4602,301677 -4270,471393 
Rb 3148,369694 3185,749083 3810,147854 
Moment y (punt marxa) 222,7471559 188,7556331 79,06056796 
Moment marxa (lb pulg) 2174,737514 1842,869575 771,8885675 
Moment total (marxa) 245,7453391 208,244262 87,22340813 
Torsió 175,7087437 175,7087437 175,7087437 
Torsio (lb pulg) 1554,944634 1554,944634 1554,944634 
Dmin marxa (Pulg) 0,96271923 0,911846936 0,692147441 
Kt 3 3 3 
S'n 150000 150000 150000 
Sy 261067,86 261067,86 261067,86 
Dmin marxa (mm) 24,45306844 23,16091217 17,58054501 
Dmin tallant punt A 0,309362318 0,272215071 0,155177019 







































Vista esquemàtica en planta dels eixos i les interaccions sobre l’eix secundari 




Càlculs de les reaccions en coixinets: 
 
1ª direcció X 
 
 
1ª direcció Y 
 
 
2ª direcció X 
 
2ª direcció Y 






3ª direcció X 
 
 
3ª direcció Y 
 
 
4ª direcció X 
 




4ª direcció Y 
 
 
5ª direcció X 
 
5ª direcció Y 
 
 
6ª direcció X 
 




























Càlculs de diàmetres mínims a través de la fulla de càlcul 
 
1ª 2ª 3ª 
Vcontatce marxa 18,25098214 22,88073555 26,5297938 
WTy marxa 8065,319381 6433,359614 5548,478859 
WRx marxa -3758,438832 -2997,94558 -2585,591148 
Vcontacte fd 6,618225 9,234045373 11,75277916 
WT FD 22241,61312 15941,00896 12524,69718 
WTx FD -15998,39232 -11466,36774 -9009,014682 
WTy FD -15451,24864 -11074,21892 -8700,907132 
WR FD 10364,59171 7428,510174 5836,508886 
WRx FD 7200,281864 5160,586018 4054,622723 
WRy FD -7455,25082 -5343,327368 -4198,200842 
Wx FD  -8798,110454 -6305,781725 -4954,391959 
Wy FD  -22906,49946 -16417,54629 -12899,10797 
Longitud A-FD 0,0365 0,0365 0,0365 
Longitud A-marxa 0,0725 0,1175 0,1315 
Rax 10019,72088 6814,75449 5314,168823 
Rbx 2536,828405 2488,972815 2225,814284 
Ray 13767,02804 10653,7564 8456,644195 
Rby 1074,15203 -669,5697224 -1106,015081 
Moment x (punt FD) 365,7198121 248,7385389 193,967162 
Moment x (punt marxa) 409,6977875 289,9653329 228,1459641 
Moment y (punt FD) 502,4965236 388,8621085 308,6675131 
Moment y (punt marxa) 173,4755528 -78,00487265 -113,3665458 
Moment total (Fd) 621,4931514 461,6108753 364,5530052 
Moment total (marxa) 444,9112771 300,2742987 254,7597979 
Torsió 439,2718591 314,8349269 247,3627693 
Torsio (lb pulg) 3887,361585 2786,149795 2189,051056 
Moment FD(lb pulg) 5499,939393 4085,051994 3226,13279 
Moment marxa (lb pulg) 3937,267939 2657,294678 2254,511486 
Dmin FD (Pulg) 1,148981405 1,18760695 1,097720031 
Dmin marxa (Pulg) 1,032670605 1,031944435 0,976241626 
Kt 2 3 3 
S'n 150000 150000 150000 
Sy 261067,86 261067,86 261067,86 
Dmin Punt reductor (mm) 29,18412768 30,16521653 27,88208878 
Dmin marxa (mm) 26,22983336 26,21138865 24,79653731 
Dmin per tallant punt A 15,24174288 13,40805904 11,94575386 










4ª 5ª 6ª 
Vcontatce marxa 29,57061267 31,98399634 34,46926263 
WTy marxa 4977,915122 4602,301677 4270,471393 
WRx marxa -2319,708447 -2144,672581 -1990,039669 
Vcontacte fd 14,26095716 16,59202016 19,39236111 
WT FD 10321,88782 8871,734642 7590,617726 
WTx FD -7424,533907 -6381,438728 -5459,93133 
WTy FD -7170,615467 -6163,194056 -5273,202134 
WR FD 4809,999723 4134,228343 3537,22786 
WRx FD 3341,506807 2872,04843 2457,312195 
WRy FD -3459,832801 -2973,750447 -2544,328 
Wx FD (neta) -4083,0271 -3509,390298 -3002,619136 
Wy FD (neta) -10630,44827 -9136,944503 -7817,530134 
Longitud A-FD 0,0365 0,0365 0,0365 
Longitud A-marxa 0,17075 0,18225 0,22075 
Ra 4073,159878 3436,287991 2646,945748 
Rb 2329,575669 2217,774888 2345,713058 
Ra 7626,753852 6693,920631 6356,318186 
Rb -1974,220706 -2159,277804 -2809,259445 
Moment x (punt FD) 148,6703355 125,4245117 96,61351979 
Moment x (punt marxa) 147,345661 114,7698505 31,08069801 
Moment y (punt FD) 278,3765156 244,328103 232,0056138 
Moment y (punt marxa) -124,8694597 -111,7426264 -37,22268765 
Moment total (Fd) 315,5888989 274,640729 251,3180794 
Moment total (marxa) 193,1401713 160,1828116 48,49266197 
Torsió 203,8572844 175,2167592 149,9147001 
Torsio (lb pulg) 1804,046765 1550,590789 1326,678762 
Moment FD(lb pulg) 2792,822114 2430,44893 2224,0538 
Moment marxa (lb pulg) 1709,205056 1417,547005 429,1386015 
Dmin FD (Pulg) 1,045988803 0,998591706 0,969259346 
Dmin marxa (Pulg) 0,890846575 0,837291136 0,581364557 
Kt 3 3 3 
S'n 150000 150000 150000 
Sy 261067,86 261067,86 261067,86 
Dmin FD (mm) 26,56811559 25,36422934 24,61918738 
Dmin marxa (mm) 22,62750301 21,26719484 14,76665974 
Dmin per tallant punt A 11,34447487 10,62807993 10,35660344 










La taula ens mostra els diferents diàmetres necessaris per a cada punt de l’eix. 
Per tant, són d’especial importància les files “Dmin marxa”.  
En el cas de l’eix secundari, per a cada marxa ens apareixen diferents 
diàmetres necessaris per a la ubicació del reductor final. S’agafarà dons, el 
























Especificacions elements de connexió  
 
Eix – Engranatge 
 
La connexió de l’eix amb l’engranatge es fa mitjançant clavetes, ja que es creu 
que tenen la suficient capacitat de càrrega. 
 
Dimensions: 
Per a un diàmetre d’eix de 30 a 38 mm correspon una secció de 10x8 mm 
Per a un diàmetre d’eix de 22 a 30 mm correspon una secció de 8x7 mm 
 
Eix – carbot 
El carbot és un element que gira solidari al eix. 
La seva connexió amb l’eix es fa mitjançant estries. 
Les dimensions d’aquestes depenen del diàmetre del eix: 
Profunditat = 0,035D 











Predisseny geomètric dels elements 
 
En el plànol de l’eix , es donen les mides necessàries tenint en compte els 
diàmetres mínims calculats, i els amples de cara calculats dels engranatges. 
Es mostren els punt d’ubicació de xavetes i anells de retenció. Si bé, els anells 
de retenció podrien ser canviats per a uns d’unes altres dimensions, es 
recomana que no es variï en excés en el disseny final degut al gran ajust en les 
dimensions dels eixos. 
 
Les mides dels engranatges queden determinades en l’apartat “disseny 
computacional d’engranatges”. 
Els diàmetres interiors d’aquests, dependran dons del tipus de rodament que 
s’hi posi. Es recomana una tolerància H8 per al seu diàmetre interior (contacte 

















































































El preu d’aquest disseny inicial contempla les hores de disseny i recerca. 
 
Hores recerca = 100h 
Disseny = 150h 
Preu (€/hora) = 20 
Preu total del projecte = 5000€ 
 
Bibliografia i referències 
 
Llibres i manuals: 
 
- Máquinas herramientas. Apuntes de taller - 3. Engranajes 
 
- Dissenyo elementos de màquinas   
 Robert Mott   
Pearson 
 
- Diseño en ingenieria mecanica 
 Shigley 
 
- Introducción a la normalización 
 Departament expressió gràfica ETSEIAT 
 
- Manual solidworks 





- Manual geartrax 
 
 











Apunts assignatures EPSEM 
 
Cinemàtica i dinàmica de màquines 
Disseny de màquines 
Engranatges 
Ciències de materials 












Per finalitzar el projecte voldria agrair l’ajut i professionalitat del tutor del 
projecte Joan A. Lòpez, ja que sempre m’ha donat un cop de mà quan l’he 
necessitat. 
A la confiança per part d’en Joan Lladó per confiar en mi i deixar-me desmuntar 
una caixa de canvis que dintre de poc ha de funcionar. 
Als amics, família i companys de l’EPSEM per donar-me el seu suport i animar-
me quan ha estat necessari. 
Moltes gràcies a tots!! 
 
 
 
